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ліс з валами істотно покращує процес входження зубців у зачеплення, здійс-
нюючи його плавніше. 
 
Таблиця – Значення коефіцієнтів 1а - 6а  для визначення переміщень та моментів 
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РАЗРАБОТКА СИЛОВЫХ ВОЛНОВЫХ ПРИВОДОВ 
С ПРЕЦЕССИОННЫМ ДВИЖЕНИЕМ В 
ПЕРЕДАТОЧНЫХ МЕХАНИЗМАХ 
 
Приведені теоретичні положення, на основі яких розроблений новий раціональний вид зачеплен-
ня для хвильової передачі з проміжними тілами кочення.  Досліджена кінематика і виконаний 
розрахунок на міцність елементів зачеплення. Його використання в передавальних механізмах 
дозволить істотно збільшити їх ККД, довговічність, надійність, зменшити масогабаритні показ-
ники і собівартість виготовлення. 
 
Theoretical positions on the basis of which the new rational type of hooking is developed for a wave 
transmission with the intermediate bodies of wobbling are resulted. A kinematics is investigational and 
the durability calculation of elements of hooking is executed. His use in transmission mechanisms will 
allow substantially to increase their output-input ratio, longevity, reliability, to decrease mass and sizes 
parameters and prime price of making. 
 
Важнейшей задачей современного машиностроения является повышение 
надежности машин при минимально возможных их массогабаритных показа-
телях и себестоимости изготовления. Известно, что приводы являются неотъ-
емлемой частью большинства машин, а передаточный механизм – основной 
частью привода. Поэтому актуальны разработка и исследования новых видов 
волновых передач, использование которых позволит создать высокоэконо-
мичные приводы для различных машин. 
Волновые зубчатые передачи (ВЗП) обладают рядом преимуществ перед 
обычными зубчатыми редукторами. Практика использования ВЗП в приводах 
тяжелонагруженных машин показывает, что в сравнении с традиционными 
передачами в 2…3 раза уменьшаются  их массогабаритные характеристики и 
на 30-40% динамические нагрузки. Указанные преимущества достигаются за 
счет множества точек контакта в зацеплении (тогда как в обычном зацепле-
нии контактируют всего 1-1,5 зуба). В то же время созданные ВЗП включают 
в себя гибкое колесо, которое является лимитирующим звеном, как по надеж-
ности, так и по трудоемкости изготовления. Впадины зубьев применяемого 
эвольвентного зацепления являются концентраторами напряжений, что может 
привести к трещинообразованию и к поломке. Рациональны конструкции 
ВЗП с передаточным числом в одной ступени в пределах 100-500, как показа-
ли многочисленные исследования, приведенные в [1]. Учитывая вышеизло-
женные недостатки ВЗП, кафедрой "Технология машиностроения" Приазов-
ского государственного технического университета было разработано не-
сколько конструкций волновых передач с промежуточными телами качения 
(ВППТК) (см. рисунок 1), в которых были устранены конструктивные недос-
татки известных ВППТК [2] и получены патенты Украины на полезную мо-
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дель №№ 25141, 25503 и на изобретение № 88076. Предложены несколько 
вариантов практической реализации теоретической схемы зацепления. В каж-
дом из них взаимодействующие пространственные кривые материализуются 
в дорожки качения, выполненные на колесах, а в точках касания пространст-
венных кривых помещены тела качения – шарики. При сообщении одной из 
деталей прецессии шарики катятся одновременно по двум дорожкам взаимо-
действующих деталей. Если количество периодов взаимодействующих доро-
жек отличается, например, на две единицы, то при взаимодействии колес 
происходит редукция движения: за одну волну прецессии одно из колес пово-
рачивается на один период. 
 
 
 
Рисунок 1 – Разработанные новые конструкции ВППТК 
 
Таким образом, волновое зацепление обеспечивает передачу вращающе-
го момента посредством множества тел качения и при этом трение скольже-
ния в зацеплении незначительно. 
Тем не менее, из ряда предложенных механизмов для дальнейших расче-
тов и исследований была отобрана наиболее рациональная, потенциально 
долговечная и наименее трудоемкая конструктивная статически определимая 
схема ВППТК, не имеющая избыточных связей, как показал расчет по фор-
муле Малышева (см. рисунок 2). 
Данная конструкция ВППТК с предложенным зацеплением содержит 
такие основные детали: корпус, входной и выходной валы, установленные на 
подшипниках качения, прецессирующее колесо, установленное на подшип-
никах качения на кривошипном участке входного вала, неподвижно установ-
ленное в корпусе колесо, подвижное колесо, связанное с выходным валом. На 
каждом из колес выполнены дорожки качения. 
Исходными данными для расчета основных параметров ВППТК являются: 
¾ передаточное число i; 
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¾ мощность электродвигателя Nэл.дв., кВт; 
¾ частота вращения двигателя n, об/мин; 
¾ допускаемое контактное напряжение [σ], МПа. 
 
 
Рисунок 2 – Схема предложенной ВППТК: 
1 – корпус; 2, 3 – подшипники качения; 4 – ведущий вал; 5 – эксцентриковые шей-
ки; 6, 7 – сферические подшипники качения; 8, 9 – диски; 10 – прецессирующее ко-
лесо; 11 – неподвижное колесо; 12 – подвижное колесо; 13 – выходной вал; 14, 16 – 
промежуточные тела качения; 15, 17– сепаратор 
 
Для подбора необходимых чисел U периодов дорожек качения колес ис-
пользовалась математическая программа Mathcad 13 Enterprise Edition. 
При проектировании механизма по заданному передаточному числу (U) ис-
пользуют формулу (1): 
о2првр1пр
вр1пр
21 ZZZZ
ZZ
UUU −=⋅= ,                                 (1) 
 
где вро , ZZ  – количество периодов дорожек качения остановленного и вра-
щающегося колеса; 
2пр1пр
, ZZ  – количество периодов дорожек качения пре-
цессирующего колеса. 
Данная формула позволяет подобрать необходимое количество периодов 
дорожек качения подвижного, неподвижного и прецессируюшего колёс в со-
ответствии с необходимым передаточным числом. Необходимо из нескольких 
возможных вариантов выбрать оптимальный, в котором учитывалось бы 
влияние количества периодов на габаритные размеры и массу передачи, а 
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также размеры шариков и углов зацепления. 
Затем рассчитывается количество тел качения (шариков) в зацеплении 
по формулам: 
2
1про
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2
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где 21 ,КК  – количество шариков в первом и втором зацеплении. 
Далее производится прочностной расчет передачи, начиная с диаметра ок-
ружности зацепления (диаметра расположения центров шаров в зацеплении): 
 
[ ] ,coscos
2/
11418,02
2
пред
шпр
вр.вых
зац C
ДR
ЕТ
Д ϕψλσ
⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛ +
=                              (4) 
 
где вр.выхT  – вращающий момент на выходном валу, кН; Е  – модуль упруго-
сти материала, МПа; .прR  – радиус кривизны продольного профиля дорожки, 
мм; предшД  – диаметр шарика передачи, мм; [ ]σ  – допускаемое контактное 
напряжение, МПа; λ  – длина контактной линии дорожки качения, мм; ψϕ,  
– углы, определяющие положение линии зацепления в пространстве; С  – ко-
личество нагруженных тел качения. 
Затем определяется входной момент с учетом требуемой мощности 
электродвигателя: 
дв
эл.дв.
вх
9750 η⋅⋅=
n
N
Т ,                                          (5) 
 
где двη  – КПД электродвигателя. 
Выходной вращающий момент определяется по формуле: 
 
впвхвых η⋅⋅= UТТ ,                                              (6) 
 
где впη  – КПД волновой передачи. 
Для расчета диаметра окружности зацепления необходимо предвари-
тельно принять диаметр шариков передачи. Поскольку диаметр шариков за-
висит от передаваемой мощности и передаточного отношения, предваритель-
но его можно определить по эмпирической формуле: 
 
n
UР
Д
⋅= эл.дв.предш ,                                              (7) 
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где эл.дв.Р  – передаваемая мощность, кВт; U  – общее передаточное отноше-
ние механизма; n  – коэффициент соответствия шД , полученный на основе 
оптимизации геометрических параметров ВППТК, n=40000. 
Длина контактной линии дорожки качения определяется по формуле: 
 
пред
ш2,0 Д⋅⋅= πλ .                                               (8) 
 
Угол линии зацепления в поперечном сечении: 
 
180
45 πϕ ⋅= .                                                     (9) 
 
Угол линии зацепления в продольном сечении: рад55,1=ψ . 
Все детали передаточного механизма цилиндрической формы и могут 
быть обработаны по типовым технологическим процессам для аналогичных 
деталей, кроме пространственных криволинейных циклических дорожек ка-
чения, которые обрабатываются контурным фрезерованием и шлифованием 
на станках с ЧПУ, воспроизводящих пространственные траектории движения 
инструмента по заданным формулам. Направляющая кривая дорожки качения 
определяется по следующим формулам: 
 ( ) ( )
( ) ( )
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00
00
00
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ββα
βαβγαβα
βαβγαγα
            (10) 
 
где α, β, γ – углы, определяющие прецессию; Y0, Z0 – координаты точек зацеп-
ления. 
Расчет координат по этим формулам позволяет определить перемещения 
режущего инструмента при черновой и чистовой обработке направляющих 
кривых дорожек качения. Для автоматизированного расчета координат точек 
перемещения на языке Delphi написана программа, выполняющая расчет ко-
ординат по заданным формулам (10) с последующей записью данных в файл. 
Детали, имеющие дорожки качения, выполняются из шарикоподшипнико-
вой стали ШХ15. После предварительной обработки  необходимо выполнить 
термообработку в виде объемной закалки или ТВЧ поверхностей дорожек. В ка-
честве окончательной обработки целесообразно применить шлифование дорожек 
на станке с ЧПУ повышенной точности. В качестве режущего инструмента при 
предварительной обработке можно применять сферические двухперые концевые 
фрезы, при чистовой обработке – многолезвийные сферические концевые фрезы, 
при шлифовании – сферические шлифовальные головки. При серийном произ-
водстве колеса с дорожками качения целесообразно получать с помощью высо-
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коточных методов штамповки с последующей незначительной обработкой реза-
нием. Возможно также применение высокопроизводительных методов формиро-
вания поверхностей дорожек – горячего и холодного накатывания.  
Проведенные теоретические исследования показали, что данный переда-
точный механизм будет обладать теми же преимуществами перед обычными 
зубчатыми передачами, что и волновые зубчатые передачи. Но безусловным 
ее преимуществом будет отсутствие гибкого звена. 
 
Выводы.  
1. Впервые разработана методика проектирования высокоэкономичных 
волновых передач с прецессирующим движением. 
2. Разработана конструкция привода с ВППТК без избыточных связей. 
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РАВНОПРОЧНОСТЬ ЗУБЧАТЫХ ЗАЦЕПЛЕНИЙ В ЗАДАЧЕ 
ОПТИМИЗАЦИИ МНОГОСТУПЕНЧАТОГО ПЛАНЕТАРНОГО 
МЕХАНИЗМА AI  ПО КРИТЕРИЮ МАССЫ 
 
Розглянуто питання оптимізації загальної маси багатоступінчатого планетарного механізму AI  з 
урахуванням умов рівноміцності при згині та контакту. Оптимальний розподіл передаточного 
відношення механізму по ступеням враховує можливі значення чисел зубців одної ступені. Наве-
дено результати проектування механізму з чотирма ступенями. 
 
The method of finding of the optimum result mass of planetary transmission AI  from the conditions of the 
bending strength equal contact strength is considered. The optimum distribution transfer attitude from the 
area of existence of number of teeth is given. Example planetary transmission with four drives is given. 
 
Постановка проблемы. Одним из основных требованием, которому 
должна удовлетворять конструкция электромеханического привода системы 
 78
управления летательного аппарата является минимум значение ее массы. По-
этому в конструкциях приводов применяют многоступенчатые планетарные 
механизмы, например, типа AI...AI ×× . Масса такого механизма с учетом 
конструктивных ограничений зависит от распределения общего передаточно-
го отношения по его ступеням. При этом значения возможных передаточных 
отношений ступеней механизма выбирают из условий прочности. Примене-
ние условий равнопрочности внешних зубчатых зацеплений ступеней меха-
низма обеспечивает наименьшее значение его массы. Следовательно, разра-
ботка методики оптимизации массы многоступенчатого планетарного меха-
низма, учитывающей условия равнопрочности его всех зубчатых зацеплений, 
является актуальной задачей. 
 
Анализ литературы. Минимизации массы планетарных механизмов по-
священо достаточно много работ, в частности [1-3]. В работе [2] приведены 
примеры определения распределения общего передаточного отношения по 
ступеням составных планетарных механизмов, обеспечивающие минимум их 
массы из условий равнопрочности его зубчатых зацеплений. Там же приво-
дятся блок-схемы некоторых алгоритмов, которые применялись автором при 
решении этих примеров. Однако в этих работах не рассмотрены вопросы реа-
лизации методик оптимизации массы механизма, учитывающие ограничения 
на возможные значения чисел зубьев. Кроме того не исследованы возможно-
сти реализации различных конфигураций многоступенчатого планетарного 
механизма AI...AI ×× , выбранные из условий равнопрочности его внешних 
зубчатых зацеплений. 
 
Цель статьи. Разработка программной методики минимизации суммар-
ной массы многоступенчатого планетарного механизма AI...AI ××  с учетом 
рекомендаций по распределению общего передаточного отношения по его 
ступеням, обеспечивающего выполнение условий изгибной и контактной 
равнопрочности его внешних зацеплений. При этом в качестве основы мето-
дики выбрана методика, рассмотренная в работе [4]. 
 
Раздел. Структурная схема построения многоступенчатого планетарного 
механизма AI...AI ××  с числом ступеней n приведена на рисунке 1,а. Нуме-
рация зубчатых колес в пределах i-ой ступени механизма и формула, по кото-
рой определяется ее передаточное отношение ui, показаны на рисунке 1,б. 
В работе [4] рассмотрена методика оптимизации суммарной массы ΣM  
многоступенчатого планетарного механизма AI...AI ×× , значение которой 
определяется по формуле 
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